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ВСТУПЛЕНИЕ 
 
Для современных газотурбинных двигателей (ГТД), входящих в 
состав газотурбинных установок (ГТУ) с различными системами охла-
ждения, характерен высокий уровень температуры уходящих газов 
( у хT =550÷600
 оС) [1]. Теплота уходящих газов ГТД (их тепловая ути-
лизация) может служить источником выработки дополнительной мощ-
ности – электрической, тепловой или механической. 
Дополнительные электрическая и тепловая мощности вырабаты-
ваются в результате генерации и работы перегретого пара в теплоути-
лизационных контурах, включающих в себя паротурбинную установку 
(ПТУ). Теплоутилизационные контуры, включающие в себя ПТУ, в 
сочетании с базовым ГТД составляют комбинированную энергетиче-
скую установку [2, 3, 4, 5, 6, 7, 8, 9].  
Следует различать комбинированные парогазотурбинные и газопаро-
турбинные энергетические установки.  
В комбинированных парогазотурбинных установках (ПГУ) мощ-
ность паротурбинной части установки значительно больше мощности ее 
газотурбинной части (более 75 %) [3]. 
В комбинированных газопаротурбинных установках (ГПУ) мощ-
ность, вырабатываемая газотурбинной частью установки, больше мощно-
сти ее паротурбинной части. 
Представленные в данном учебном пособии анализ эффективности 
работы, оптимизация тепловых схем, процессов и конструкций газотур-
бинных и газопаротурбинных установок представляют собой важные 
научно-технические задачи современной стационарной и транспортной 
энергетики. 
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РАЗДЕЛ 1 
АНАЛИЗ РАЗЛИЧНЫХ СХЕМ И СПОСОБОВ 
ИСПОЛЬЗОВАНИЯ ТЕПЛОТЫ УХОДЯЩИХ ГАЗОВ  
ГАЗОТУРБИННЫХ ДВИГАТЕЛЕЙ В ЦИКЛАХ  
ГАЗОТУРБИННЫХ И ГАЗОПАРОТУРБИННЫХ УСТАНОВОК 
Повышение мощности и эффективности работы комбинирован-
ных ГПУ по сравнению с ГТУ простого цикла достигается двумя ос-
новными способами: 
1) за счет подачи генерируемого в теплоутилизационных контурах 
перегретого пара в паровую турбину ПТУ; 
2) за счет подачи (впрыска) генерируемого в теплоутилизацион-
ных контурах перегретого пара в камеру сгорания, а затем в проточную 
часть газовой турбины ГТД. 
В схемах ГПУ, использующих первый способ повышения мощно-
сти и эффективности энергетических установок (эффективности ис-
пользования топлива), газообразное и пароводяное рабочие вещества 
движутся по самостоятельным газовым и пароводяным контурам, вза-
имодействуя лишь посредством теплообмена в нагревательных эле-
ментах поверхностного типа. К ним, прежде всего, относятся ГПУ, 
которые предназначены для выработки (генерации) электрической 
энергии. Цикл работы этих установок называется KOMBI. Принципи-
альная тепловая схема таких ГПУ представлена на рис. 1.1.  
К типу установок, работающих по циклу KOMBI, относятся также 
когенерационные ГПУ, применяемые для совместной выработки (ко-
генерации) электрической энергии и тепловой энергии в виде пара или 
горячей воды, которые, хотя и не имеют в своей схеме паротурбинной 
установки, но тоже называются газопаротурбинными [3]. Принципи-
альная тепловая схема этих установок представлена на рис. 1.2. Необ-
ходимо отметить, что электрическая мощность когенерационных ГПУ 
соответствует полезной (эффективной) мощности ГТД, а величина 
тепловой мощности может изменяться в широких пределах. Когенера-
ционные ГПУ обладают высоким коэффициентом использования тепла 
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и наиболее эффективны в качестве электростанций для промышленных 
предприятий и хозяйств, где имеется постоянная потребность в элек-
трической и тепловой энергиях. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Рисунок 1.1 – Принципиальная тепловая схема 
комбинированной  электрической ГПУ: 
1– газотурбинный двигатель;    2 – теплоутилизационный контур; 
     3 – котел-утилизатор;             4 – паровая турбина;   
     5 – электрогенератор;              6 – конденсатор;   
     7 – расходный бак питательной воды; 8 – насос 
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Рисунок 1.2 – Принципиальная тепловая схема 
комбинированной когенерационной ГПУ: 
1 – газотурбинный двигатель;   2 – теплоутилизационный контур; 
    3 – электрогенератор;            4 – насос; 
    5 – расходный бак питательной воды; 
    6 – котел-утилизатор (паровой или водогрейный); 
    7 – потребитель тепла 
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В схемах современных ГПУ, работающих по циклу KOMBI, для 
получения больших мощностей применяются несколько теплоутилиза-
ционных контуров различных давлений (два–три), позволяющие полу-
чать коэффициент полезного действия (КПД) комбинированных устано-
вок около 56÷57 %. В табл. 1.1 в качестве примера приведены основные 
показатели современных наиболее мощных ГПУ, работающих по циклу 
KOMBI, с двумя или тремя теплоутилизациоными контурами. 
Таблица 1.1 – Основные показатели мощных ГПУ KOMBI различных фирм 
Фирма «ABB» «Siemens» «GE-Alstom» 
Модель 
ГПУ 
K13E2 K13E3 GUD 
1,94 
GUD 
15,94 
VEGA 
109E 
VEGA 
109F 
Количество 
контуров 
2 3 2 3 2 3 
Мощность 
ГТУ, МВт 
160,2 160,2 154,0 255,0 122,6 246,1 
Мощность 
ПТУ, МВт 
82,9 92,1 88,0 130,0 69,9 145,8 
КПД, % 53,3 55,1 52,1 56,0 52,1 57,3 
Фирма «General Electric» (США) совместно с другими производи-
телями энергетического оборудования, в частности с «Alstom» (Фран-
ция), с 1997 г. выпускает ГПУ S109H, работающую по циклу KOMBI, с 
расчетным эффективным КПД около 60 %. По всей видимости, это 
значение близко к предельному для газопаротурбинных энергетиче-
ских установок с утилизацией теплоты уходящих газов газотурбинных 
двигателей. 
В схемах ГПУ, в которых применяется второй способ повышения 
эффективности энергетических установок, происходит смешение про-
дуктов сгорания органического топлива с пароводяным рабочим телом 
за счет впрыска перегретого пара в камеру сгорания ГТД (или, иначе, 
его «сжигания») перед расширением в газовой турбине с целью выра-
ботки дополнительной мощности. Установки такого типа работают по 
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циклу STIG (steam injection in gas), запатентованному в США. Они по-
лучили название ГТУ STIG. 
Схемы впрыска пара в ГТУ STIG могут быть одноступенчатыми и 
многоступенчатыми. При одноступенчатой схеме впрыска (односту-
пенчатом «сжигании») пар подается в одну основную, общую с орга-
ническим топливом, камеру сгорания ГТД. При многоступенчатой 
схеме впрыска (многоступенчатом «сжигании») пар подается в не-
сколько камер сгорания: основную, общую с органическим топливом, 
и дополнительную, расположенную между турбинами высокого и низ-
кого давлений. 
При анализе показателей ГТУ, работающих по циклу STIG, при-
нято считать, что все процессы тепломассообмена и энергообмена за-
вершены в камере сгорания до расширения рабочего вещества в про-
точной части газовой турбины, а само рабочее вещество, представля-
ющее собой однородную смесь продуктов сгорания топлива, воздуха и 
пара (газопаровую смесь), подчиняется законам идеального газа. 
Работа ГТУ по циклу STIG позволяет получить большое увеличе-
ние их эффективной мощности (до 60÷80 %) и обеспечить минималь-
ные значения концентраций оксидов азота и углерода ) и ( CONOx  в 
уходящих газах ГТУ без существенных дополнительных материальных 
затрат. Принципиальная тепловая схема ГТУ STIG с одноступенчатым 
впрыском водяного пара в камеру сгорания показана на рис. 1.3. 
В энергетике реально существуют два типа ГТУ, работающих по 
циклу STIG: с неконвертированной (неизмененной под газопаровую 
смесь) и конвертированной (измененной под газопаровую смесь) про-
точной частью газотурбинного двигателя [4, 5, 6, 7]. Установки с кон-
вертированной проточной частью ГТД по сравнению с установками с 
неконвертированной проточной частью обеспечивают получение 
большей электрической мощности и КПД газотурбинной установки. 
ГТУ STIG по сравнению с ГПУ, работающими по циклу KOMBI, 
имеют целый ряд преимуществ. Основные из них следующие:  
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 более большое увеличение эффективной мощности: в ГПУ, рабо-
тающих по циклу KOMBI, паровая турбина может дать дополнительную к 
ГТУ мощность допN =20÷30 %, а в ГТУ STIG допN = 60÷80 % и более; 
 массогабаритные характеристики и стоимостные показатели ГТУ 
STIG без паротурбинной части предпочтительнее из-за отсутствия паро-
вой турбины с конденсатором  и ее вспомогательных  систем;  это также 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Рисунок 1.3 – Принципиальная тепловая схема ГТУ STIG 
с впрыском пара в камеру сгорания ГТД: 
1 – газотурбинный двигатель;    2 – теплоутилизационный контур; 
     3 – электрогенератор;               4 – котел-утилизатор; 
    5 – химическая очистка и расходный бак питательной воды; 6 – насос 
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позволяет эксплуатировать ГТУ STIG в легких укрытиях, а не в специ-
альных зданиях, в результате чего упрощается процесс эксплуатации; 
 при условии необходимости поддержания постоянной мощности 
ГТУ впрыск пара по схеме STIG позволяет на некоторых частичных 
режимах работы ГТД снизить температуру рабочего вещества на входе 
в газовую турбину и тем самым способствовать продлению срока ее 
эксплуатации [10, 11]. 
Есть и другие преимущества ГТУ STIG перед ГПУ, работающими 
по циклу KOMBI. 
Однако ГТУ STIG обладают серьезным недостатком – в них необ-
ходима постоянная водоподготовка питательной воды для парового 
котла-утилизатора, равная расходу пара, поскольку пар после расши-
рения в составе газопаровой смеси в проточной части газовой турбины 
вместе с уходящими выхлопными газами безвозвратно уносится в ат-
мосферу.  Водоподготовка должна быть высочайшей степени очистки 
исходной воды в соответствии с требованиями на подготовку пита-
тельной воды для котлов-утилизаторов.  Это приводит к удорожанию 
ГТУ STIG и создает проблемы при их эксплуатации в условиях дефици-
та воды (например, в маловодных районах или на морском транспорте). 
Необходимо отметить, что все многообразие существующих теп-
ловых схем ГПУ и ГТУ и их теплоутилизационных циклов не исчер-
пывается приведенными на рис. 1.1÷1.3 конфигурациями. Реальные 
тепловые схемы могут представлять собой различные комбинации 
описанных способов повышения мощности и эффективности работы 
энергетических установок. Они также включают в себя и различные 
устройства, не показанные на рис. 1.1÷1.3, такие как регенерационные 
паро- и водонагреватели, клапаны, системы водоподготовки, устрой-
ства дожигания органического топлива в котлах-утилизаторах и дру-
гие. Вместе с тем, изображенные на рис. 1.1÷1.3 тепловые схемы явля-
ются основой любой сложной схемы и определяют уровень энергети-
ческих параметров теплоутилизационных контуров в ГПУ и ГТУ. 
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РАЗДЕЛ 2 
ОБЩЕЕ ОПИСАНИЕ СХЕМЫ ГАЗОТУРБИННЫХ  
УСТНОВОК, РАБОТАЮЩИХ ПО ЦИКЛУ А-STIG,  
И СРАВНИТЕЛЬНЫЙ АНАЛИЗ ЭФФЕКТИВНОСТИ  
ПРИМЕНЕНИЯ ЭТИХ УСТАНОВОК 
2.1  Принцип технологии и описание тепловой схемы газотур-
бинных установок, работающих по циклу А-STIG 
Для сокращения затрат на подготовку питательной воды в цикле 
ГТУ STIG была разработана и теперь успешно применяется современ-
ная усовершенствованная технология типа ГТУ А-STIG (advanced 
steam injection in gas), позволяющая выделять (генерировать) пар из 
уходящих выхлопных газов газовой турбины (газопаровой смеси) и 
возвращать конденсат воды в цикл для повторного использования 
(рис. 2.1) [6, 7, 8, 9, 13]. 
Принцип этой технологии состоит в том, что за газотурбинным 
двигателем 1 устанавливается паровой котел-утилизатор 2, генериру-
ющий водяной пар. Поток уходящей из газовой турбины газопаровой 
смеси, отдавший свою теплоту в котле-утилизаторе, поступает в кон-
тактный конденсатор 3, где с помощью впрыскиваемой против потока 
газопаровой смеси охлаждающей воды достигается конденсация водя-
ного пара из газопаровой смеси (при температуре охлаждающей воды 
менее 30 °С). Образовавшаяся в контактном конденсаторе 3 смесь охла-
ждающей воды и конденсата пара отводится в конденсатосборник 4, из 
которого поступает в блок очистки конденсата 5 и в расходный бак воды 
6. Из расходного бака часть воды в качестве питательной воды направ-
ляется с помощью насоса 8 в паровой котел-утилизатор 2, а часть воды в 
качестве охлаждающей воды – в систему охлаждения 7, а затем с помо-
щью насоса 8 в контактный конденсатор 3. При необходимости за паро-
вым котлом-утилизатором на линии отбора пара может быть установле-
на водогрейная теплофикационная секция [12]. 
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В схемах ГТУ A-STIG различают энергетический и экологический 
впрыски пара в камеру сгорания ГТД. 
При энергетическом впрыске пар подается в камеру сгорания в 
выходные участки жаровых труб, где происходит смешение горячих 
газов сжигаемого топлива с более холодным перегретым паром, посту-
пающим из парового котла-утилизатора (рис. 2.1). 
Экологический впрыск пара в камеру сгорания производится 
непосредственно в зону горения в каждую топливную форсунку (при 
работе ГТУ A-STIG на жидком топливе) или в каждое горелочное 
устройство (при работе ГТУ A-STIG на газообразном топливе), смеши-
ваясь при этом с топливом в области первичной зоны горения 
(рис. 2.1). Такой подвод пара весьма эффективен для подавления обра-
зования в процессе горения оксидов азота ( xNO ) и углерода ( CO ), 
ухудшающих экологическое состояние окружающей среды (соответ-
ственно до уровня 25 ppm и 30 ppm).  
Обладая высокими энергетическими параметрами и показателями, 
газотурбинные установки, работающие по циклу A-STIG, наиболее пер-
спективны как высокоэффективные приводы электрогенераторов различ-
ной мощности и назначения (с числом оборотов 1000, 1500 и 
3000 об/мин), нагнетателей, гребных винтов для судов морского флота, 
насосов.  
2.2  Сравнение основных параметров и показателей газотур-
бинных установок, работающих по циклу А-STIG, и газопаротур-
бинных установок, работающих по циклу KOMBI 
Эффективность реализации цикла A-STIG в газотурбинных уста-
новках можно оценить путем сравнения основных параметров и пока-
зателей ГТУ A-STIG с параметрами и показателями газопаротурбин-
ных энергетических установок различного назначения, работающих по 
циклу KOMBI. В качестве примера рассмотрим основные параметры и 
показатели ГПУ KOMBI и ГТУ A-STIG производства «Зоря-
Машпроект» (Украина), приведенные в табл. 2.1, 2.2, 2.3.  
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Таблица 2.1 – Основные параметры и показатели электрических ГПУ KOMBI 
производства «Зоря-Машпроект» (Украина) 
 
Параметры и показатели 
ГТД 
10000 
ГТД 
15000 
ГТД 
25000 
ГТД 
110000 
Мощность ГТД (ISO), кВт 10500 17500 27500 114500 
Суммарная мощность ГПУ (ISO), кВт 13500 22700 34700 160000 
КПД  ГТД (ISO), % 36,0 35,0 36,5 35,5 
КПД суммарный ГПУ (ISO), % 45,8 45,3 47,5 35,5 
Степень сжатия воздуха 19,5 19,6 22,6 15 
Температура газа перед газовой  
турбиной, °С 
1180 1160 1245 1210 
Расход воздуха, кг/с 36,8 72,2 87 362 
Температура уходящих газов, °С 490 414 465 517 
Тепловая эффективность, BTU/(кВт·ч) 7452 7530 7185 6758 
Расход газообразного топлива, м3/ч 2950 4940 7220 31810 
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Таблица 2.2 – Основные параметры и показатели когенерационных ГПУ 
KOMBI производства «Зоря-Машпроект» (Украина) 
Параметры и показатели ГТД  
2500 
ГТД  
6000 
ГТД  
16000 
ГТД  
25000 
Мощность ГТД (ISO), кВт 2850 6700 16300 27500 
Мощность электрическая ГПУ (ISO),кВт 2500 6000 14500 25000 
Мощность паровая, кВт 4730 9200 18640 28500 
Мощность водогрейная, кВт 1000 1900 8400 7000 
КПД  ГТД (ISO), % 28,5 31,5 31,0 36,5 
Коэффициент использования теплоты  
(паровой), % 
75,0 73,2 63,8 74,5 
Коэффициент использования теплоты  
(паровой и водогрейный), % 
84,8 82,8 79,9 84,2 
Степень сжатия воздуха 12 16,6 12,8 22,6 
Температура газа перед газовой  
турбиной, °С 
951 1100 865 1245 
Расход воздуха, кг/с 16,5 33,4 98,5 87 
Температура уходящих газов, °С 435 420 354 465 
Расход пара, кг/ч 6300 11100 24500 35100 
Тепловая эффективность, BTU/(кВт·ч) 12411 11339 12230 9807 
Расход газообразного топлива, м3/ч 1010 1990 5260 7220 
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Таблица 2.3 – Основные параметры и показатели ГТУ A-STIG производства 
«Зоря-Машпроект» (Украина) 
Параметры и показатели 
ГТД 
2500  
«Водо- 
лей-4» 
ГТД  
10000  
«Водо-
лей-6» 
ГТД  
15000  
«Водо-
лей-25» 
ГТД  
25000 
«Водо-
лей-40» 
Мощность электрическая 
(при температуре воздуха  
от –45 °С до +50 °С), кВт 
 
4150 
 
15700 
 
24500 
 
39700 
КПД электрический  
(при температуре воздуха 
от –45 °С до +50 °С), % 
 
33,4 
 
42,1 
 
41,0 
 
41,7 
Тепловая эффективность, 
(ISO) BTU/(кВт·ч) 
9922 8146 5960 7974 
Расход пара  
(паропроизводительность 
котла-утилизатора), кг/ч 
 
6900 
 
21000 
 
29300 
 
46400 
Расход газообразного  
топлива, м3/ч  
1210 3730 5960 9570 
Эмиссия NOx/CO, ppm 25/30 25/30 25/30 25/30 
Температура уходящих  
газов, °С 
35 35 35 35 
 
Сравнительный анализ данных, приведенных в табл. 2.1, 2.2, 2.3, 
показывает, что газотурбинные установки, работающие по циклу A-
STIG (табл. 2.3), по сравнению с газопаротурбинными установками, 
работающими по циклу KOMBI (табл. 2.1, 2.2), имеют более высокие 
показатели удельной мощности и КПД. Они также имеют большие 
потенциальные возможности по совершенствованию тепловой схемы и 
освоению новых, все более высоких уровней параметров термодина-
мического цикла. Благодаря использованию в качестве компоненты 
рабочего вещества водяного пара становится реальным использование 
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пароводяного охлаждения горячих частей газовой турбины. Большие 
возможности открываются и при впрыске воды на вход компрессора 
ГТУ с целью обеспечения изотермического процесса сжатия воздуха в 
компрессоре. При этом, в конечном счете, увеличивается мощность и 
экономичность ГТУ, обеспечивается постоянство мощности 
constГТУ N  при различных температурах наружного воздуха. Науч-
ные исследования и разработки показывают, что в перспективных га-
зотурбинных установках, работающих по циклу A-STIG, например, 
ГТУ «Водолей» производства «Зоря-Машпроект» (Украина), можно 
реально рассчитывать на получение электрического КПД этих устано-
вок в диапазоне 55÷57 % [8]. 
РАЗДЕЛ 3 
ИССЛЕДОВАНИЕ ОСНОВНЫХ ПАРАМЕТРОВ И  
ПОКАЗАТЕЛЕЙ ЭФФЕКТИВНОСТИ РАБОТЫ  
ГАЗОТУРБИННЫХ УСТАНОВОК, 
РАБОТАЮЩИХ ПО ЦИКЛУ А-STIG 
3.1  Описание тепловой диаграммы газотурбинных установок, 
работающих  по  циклу  А-STIG 
Тепловая диаграмма газового и пароводяного циклов газотурбин-
ной установки, работающей по схеме A-STIG (рис. 2.1), в T-S коорди-
натах (температура-энтропия) показана на рис. 3.1.  
На этой диаграмме линии Г-С и 5-С' соответствуют процессу рас-
ширения компонент газопаровой смеси в проточной части турбины и 
выходном устройстве ГТД, причем линия Г-С характеризует процесс 
расширения газа, а линия 5-С' – перегретого пара однородной смеси. 
Теплота газовой компоненты газопаровой смеси отдается в котле-
утилизаторе  по  линии  С-УХ, а паровой компоненты – по линии С'-6'. 
За счет использования теплоты уходящей из газовой турбины газопа-
ровой смеси в паровом котле-утилизаторе последовательно происходит 
нагрев воды в экономайзере (линия 2-3), испарение воды в испари-
тельных поверхностях (линия 3-4) и частичный перегрев  пара  в  паро-
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перегревателе (линия  4-4'). Дальнейший перегрев пара осуществляется 
в камере сгорания газотурбинного двигателя (линия 4'-5). Процесс 
охлаждения газопаровой смеси в контактном конденсаторе до темпера-
туры охлаждающей воды происходит по линиям УХ-Н для газа и 6'-6 – 
для пара. Процесс конденсации пара происходит по линии 6-1, а не-
большой нагрев конденсата в конденсатосборнике, блоке очистки кон-
денсата, расходном баке питательной воды и насосе перед подачей в 
экономайзер котла-утилизатора – по линии 1-2. Сжатие воздуха в ком-
прессоре газотурбинного двигателя происходит по линии Н-К. Нагрев 
газа в камере сгорания газотурбинного двигателя происходит по линии 
К-Г. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Рисунок 3.1 – Тепловая диаграмма ГТУ A-STIG  
 
C 
Газовый цикл 
2 
1 6 
6' 
5 
3 4 
4' 
УХ 
C' 
Г 
H 
K 
S,  Дж/(кг·К) 
 
T, К 
ΔТ 
Пароводяной цикл 
  19 
Недогрев пара в пароперегревателе котла-утилизатора 
4  ТТТ С  составляет около 20÷25 °С. 
Тепловая диаграмма циклов ГТУ A-STIG, представленная на 
рис. 3.1, предполагает, что процессы сжатия воздуха в компрессоре и 
расширения газопаровой смеси в газовой турбине протекают без теп-
лообмена с внешней средой, то есть являются адиабатическими, а опи-
сывающие их линии в циклах – адиабатами. В реальных условиях со-
ответствующие этим процессам линии циклов являются политропами. 
3.2  Основные факторы и параметры, влияющие на улучше-
ние показателей эффективности работы оборудования газотурбин-
ных установок при цикле А-STIG 
В разделе 1 уже отмечалось, что при проектировании ГТУ A-STIG 
следует рассматривать два практически возможных для реализации 
варианта:  
 использование уже спроектированного и существующего ГТД 
без изменения проточной части газовой турбины (без конвертации 
проточной части турбины); 
 проектирование новой проточной части газовой турбины с уве-
личенными площадями проходных сечений лопаточного аппарата для 
большего расхода газопарового рабочего вещества по сравнению с чи-
сто газовым рабочим веществом (с конвертацией проточной части тур-
бины). 
В зависимости от перечисленных выше вариантов характеристики 
работы компрессора (например, запас устойчивости), а, следовательно, 
и совместно работающих с ним элементов ГТД, будут разными. 
Существуют три основные фактора, влияющие на изменение па-
раметров и улучшение показателей эффективности работы газотур-
бинных установок, работающих по циклу A-STIG. Это: 
 увеличение расхода рабочего вещества через газовую турбину; 
 улучшение энергетических свойств рабочего вещества газовой 
турбины; 
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 увеличение полной степени снижения давления в газовой турбине. 
Рассмотрим эти факторы более подробно. 
3.2.1  Влияние увеличения расхода рабочего вещества через 
газовую турбину 
Увеличение расхода рабочего вещества через свободную газовую 
турбину, не связанную с компрессором, (или через условно силовую 
часть турбины) приводит к увеличению ее мощности с.тN  в соответ-
ствии с формулой 
  с.тс.т гс.т 1  sLdGN ,  (3.1) 
где гG  – расход газа (продуктов сгорания органического топлива) 
через турбину;   d – относительный расход впрыскиваемого пара Dп в 
газопаровой смеси, гп GDd  ;  с.т sL  – изоэнтропийный (без учета 
теплообмена с внешней средой и потерь на трение)   тепловой перепад 
в свободной турбине; с.т  – КПД свободной турбины ( с.т ≈ 0,85÷0,9). 
Это, в свою очередь, приводит к увеличению полезной (эффек-
тивной) мощности всей ГТУ. 
3.2.2  Влияние улучшения энергетических свойств рабочего веще-
ства газовой турбины  
При расчете и анализе работы газотурбинных установок их рабо-
чее вещество в виде газа или газопаровой смеси рассматривается как 
идеальный газ. Поэтому уравнение его состояния определяется следу-
ющим соотношением параметров состояния 
RTpv  ,    (3.2) 
где p  – удельное давление рабочего вещества, v  – удельный объ-
ем рабочего вещества, T  – температура рабочего вещества, R  – газо-
вая постоянная рабочего вещества. 
Улучшение энергетических свойств рабочего вещества турбины, 
работающей по циклу A-STIG, то есть газопаровой смеси по сравне-
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нию с газом, обусловлено тем, что удельная изобарная теплоемкость 
(при постоянном давлении) впрыскиваемого пара сp п (рис. 3.2) выше, 
чем удельная  изобарная  теплоемкость газа  (продуктов сгорания ор-
ганического топлива) сp г. Вследствие этого значение газовой постоян-
ной газопаровой смеси Rсм больше, чем значение газовой постоянной 
газа Rг. Газовая постоянная газопаровой смеси определяется по урав-
нению  
пг
ппгг
см
DG
DRGR
R


 ,   (3.3) 
где Rп – газовая постоянная пара, Rп= 490 Дж/(кг К). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Рисунок 3.2 – Зависимость удельной изобарной теплоемкости  
пара пpc  от его параметров (температуры T  и давления P )  
в паровом котле-утилизаторе 
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Таким образом, в соответствии с уравнением (3.2) при постоян-
ных значениях температуры гсм TT   и удельного объема гсм vv   зна-
чение удельного давления рабочего вещества в виде газопаровой смеси 
смp  в камере сгорания будет больше по сравнению со значением 
удельного давления рабочего вещества в виде газа гp . В результате в 
турбине срабатывается больший тепловой перепад, а, значит, увеличи-
ваются эффективная мощность и КПД газотурбинной установки. 
3.2.3  Влияние увеличения полной степени снижения давления 
в газовой турбине 
В результате впрыска пара в камеру сгорания газотурбинного 
двигателя происходит увеличение полной степени снижения давления 
(расширения газопаровой смеси) в газовой турбине за счет увеличения 
степени снижения давления в ее условно силовой части (для одноваль-
ных ГТУ) или в свободной турбине (для многовальных ГТУ) с.т . Это 
приводит к увеличению эффективной мощности и КПД всей газотур-
бинной установки. Этот вывод делается на основании расчетов, приве-
денных ниже. 
Рассмотрим баланс мощностей компрессора Nк и турбины (или ее 
части), вращающей вал компрессора, Nт.к: 
мт.кк  NN     (3.4) 
или 
       мт.ксм1см
т.к
смсм г
1
к
1
вв в
1
111 












ккp
кк
p TcdGTcG ,   (3.5) 
где Gв – расход воздуха через компрессор; сp в – удельная изобар-
ная теплоемкость воздуха; Tв – температура воздуха на входе в ком-
прессор (точка нT  на рис. 5);   – степень повышения давления в ком-
прессоре;   к – показатель адиабаты сжатия воздуха, равный отноше-
нию удельной изобарной (при постоянном давлении) теплоемкости 
воздуха к его удельной изохорной (при постоянном объеме) теплоем-
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кости 
v
p
c
c
к  , (для сухого воздуха и продуктов сгорания топлива в 
ГТД простого цикла 41,1к ); к  – КПД компрессора  ( к ≈ 0,85÷0,9); 
сp см – удельная изобарная теплоемкость газопаровой смеси;  Tсм – тем-
пература газопаровой смеси перед турбиной; т.к  – степень снижения 
давления в турбине компрессора; смк  – показатель адиабаты расшире-
ния газопаровой смеси (
см 
см 
см
v
p
c
c
к  );  т.к  – КПД турбины компрессо-
ра (или части турбины), вращающей вал компрессора ( т.к ≈ 0,85÷0,9); 
м  – КПД, учитывающий механические потери на валу «турбина-
компрессор» ( м ≈0,98÷0,99). 
Отсюда следует, что  
  
 
 1смсм
мт.кксмсм г
1
вв в
т.к
1
1
1
1














кк
p
кк
p
TcdG
TcG
.       (3.6) 
Из формулы (3.6) видно, что при постоянном значении степени 
повышения давления в компрессоре const  и в предположении по-
стоянных потерь в компрессоре constк  , в турбине компрессора 
constт.к   и механических потерь constм   впрыск пара в относи-
тельном количестве d  приводит к уменьшению величины к т. .  
Уменьшение степени снижения давления в турбине (или в ее ча-
сти), вращающей компрессор, т.к  сопровождается увеличением сте-
пени снижения давления в свободной турбине (или в ее условно сило-
вой части), поскольку  
т.к
с.т


 ,     (3.7) 
  24 
где   – коэффициент сохранения давления, учитывающий гид-
равлические потери в газовоздушных трактах ГТУ, то есть потери дав-
ления во всасывающем тракте компрессора, потери давления от про-
ходного сечения за компрессором, потери на выпуск газа из турбины и 
другие ( ≈0,95÷0,96).  
Это, в свою очередь, приводит к увеличению мощности свобод-
ной турбины (или силовой части турбины), которая равна 
    с.тсм1см
с.т
смсм гс.т
1
11 










 ккp
TcdGN .     (3.8) 
В результате увеличивается эффективная мощность и КПД всей га-
зотурбинной установки и увеличивается коэффициент   – отношение 
мощности газовой турбины тN  к мощности, затрачиваемой в компрессоре, 
кN :  
к
кс.тт.кт   
N
N 
 .   (3.9) 
3.3  Исследование особенностей изменения параметров обору-
дования одновальных и двухвальных газотурбинных установок, 
работающих по циклу А-STIG 
Повышение эффективности ГТУ, работающих по циклу A-STIG, 
за счет впрыска пара в камеру сгорания ГТД с неконвертированной под 
газопаровую смесь проточной частью газовой турбины связано не 
только с увеличением расхода рабочего вещества через турбину, 
улучшением его энергетических свойств и увеличением степени сни-
жения давления в свободной турбине (или в силовой части турбины) 
с.т , а и с изменением целого ряда других факторов, которые для од-
новальных и двухвальных ГТУ несколько отличаются. 
Для одновальных ГТУ характерны следующие особенности. При 
регулировании газотурбинной установки по условиям постоянства ее 
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оборотов constn  и температуры газов constг T  впрыск пара в ка-
меру сгорания приводит к увеличению степени повышения давления в 
компрессоре   и, что важно, к уменьшению расхода воздуха через 
компрессор вG , причем, величина уменьшения расхода воздуха зави-
сит от крутизны напорной линии характеристики компрессора. Снижа-
ется и запас газодинамической устойчивости компрессора уK  
(рис. 3.3, кривая 1). 
Однако, несмотря на уменьшение расхода воздуха через компрессор, 
эффективная мощность одновальной ГТУ A-STIG за счет превалирующе-
го влияния улучшения показателей работы газовой турбины в итоге все-
таки увеличивается с соответствующим ростом КПД всей установки. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Для ГТУ A-STIG с двухвальными компрессорами впрыск пара в ка-
меру сгорания при условии регулирования установки по constг T  при-
1 
1n  
2n  1,0 nn  
Рисунок 3.3 – Изменение положения рабочих точек компрессоров  
в одновальной ГТУ (1) и ГТУ с двухвальными компрессорами с частями 
 высокого и низкого давлений (2) при впрыске пара в камеру сгорания 
вG  
  
2 
Kу в.д 
Kу н.д 
Kу 
1 
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водит к смещению рабочих точек на характеристиках компрессоров 
(рис. 3.3, кривые 2). При этом увеличиваются степени повышения давле-
ния в компрессоре высокого давления  в.д  и в компрессоре низкого дав-
ления н.д  и соответствующие расходы воздуха через них вG . Запас 
устойчивости компрессора высокого давления в.дуK  уменьшается, а 
запас устойчивости компрессора низкого давления н.дуK  увеличивается. 
Таким образом, мощность газотурбинной установки A-STIG с двух-
вальными компрессорами возрастает не только за счет увеличения дополни-
тельного расхода газопарового рабочего тела, улучшения его энергетиче-
ских (теплофизических) свойств и увеличения степени снижения давления в 
свободной турбине (или в силовой части турбины) с.т , но и за счет увели-
чения степеней повышения давления в компрессорах высокого и низкого 
давлений н.дв.д   и   и увеличения расхода воздуха через компрессоры вG . 
3.4  Методика и структурная схема алгоритма термогазодина-
мического расчета газотурбинных установок, работающих по цик-
лу А-STIG 
Методика термогазодинамического расчета ГТУ A-STIG основыва-
ется на алгоритме термогазодинамического расчета ГТУ простого цикла с 
введением в него дополнительных математических соотношений, учиты-
вающих впрыск пара в камеру сгорания. 
Для получения основных дополнительных математических соот-
ношений, учитывающих впрыск пара в камеру сгорания ГТУ A-STIG, 
запишем уравнение баланса теплоты в камере сгорания в виде: 
 
  смсм пттв
пп пвв вк.с
р
нтт
TcDGGG
TcDTcGQGG
p
pp


,     (3.10) 
где тG  – основной расход топлива ГТД;  тG  – дополнительный 
расход топлива, идущий на подогрев пара в камере сгорания до темпе-
ратуры 5гсм TTT   (рис. 3.1);   
р
нQ  – низшая рабочая теплота сгора-
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ния 1 кг топлива;  к.с  – КПД камеры сгорания, учитывающий хими-
ческую и физическую неполноту сгорания топлива ( к.с ≈0,995); вG  – 
расход воздуха в камеру сгорания; вT   – температура воздуха за ком-
прессором ( кT  на рис. 3.1); пT  – температура перегретого пара на вхо-
де в камеру сгорания ( 4T  на рис. 3.1). Остальные обозначения анало-
гичны приведенным выше в разделе 3.2.  
Разделив все члены уравнения (3.10) на расход воздуха вG , при 
условии практического равенства объемных расходов газа и воздуха 
вг GG  , получим 
    смсм ттпп вв к.с
р
нтт 1 TcdggTcdTcQgg ppp  , (3.11) 
где тg  – относительный основной расход топлива в ГТД (количе-
ство основного расхода топлива, подаваемого в камеру сгорания на 
1 кг воздуха); тg  – относительный дополнительный расход топлива, 
идущий на подогрев пара в камере сгорания до температуры смеси 
(количество дополнительного расхода топлива, подаваемого в камеру 
сгорания на 1 кг воздуха и идущего на подогрев пара до температуры 
смеси); d  – относительный расход впрыскиваемого пара в камеру сго-
рания газотурбинной установки.  
Теплоемкость газопаровой смеси равна 
 
dgg
ggcdc
с
pp
p



тт
ттг п 
см 
1
1
,   (3.12) 
где г pc  - изобарная теплоемкость газа (продуктов сгорания топлива). 
Величина относительного дополнительного расхода топлива тg , 
требуемого для подогрева пара в камере сгорания до температуры смT , 
определяется по уравнению 
  к.с
р
нпсмп т  QTTcdg p .   (3.13) 
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Суммарный (с учетом впрыска пара) коэффициент избытка возду-
ха в камере сгорания к.с   равен  
 тт0
к.с 
1
ggL 
 ,   (3.14) 
где 0L  – количество воздуха, теоретически необходимое для сжи-
гания 1 кг топлива (кг (м3) воздуха / кг (м3) топлива). 
Дополнив формулы (3.12)÷(3.14) параметрами, определяющими 
теплофизические свойства газопаровой смеси, смR  и смк , где  
d
RdR
R



1
пг
см ,   (3.15) 
смсм 
см 
см
Rc
c
к
p
p

 ,   (3.16) 
получим полный набор зависимостей, которые вместе с хорошо извест-
ными формулами термогазодинамического расчета ГТУ простого цикла, 
приведенными, например, в [1, 3, 4] и в других литературных источни-
ках, составят алгоритм термогазодинамического расчета ГТУ A-STIG. 
Применяя зависимости (3.3), (3.10)÷(3.16), можно проводить ис-
следования эксплуатационных характеристик и оптимизацию парамет-
ров ГТУ A-STIG различными методами [15] для любой конструктив-
ной схемы исполнения базового ГТД.  
Общая структура алгоритма термогазодинамического расчета 
ГТУ A-STIG  показана на рис. 3.4.  Она дает  наглядное  представление  
о структуре итерационного вычислительного процесса. 
В логическом блоке  1ii NNN  производится сравнение 
результатов расчетов мощности ГТУ A-STIG по результатам текущего 
(i) и предыдущего (i-1) вычислений. Итерационный вычислительный 
процесс  термогазодинамического  расчета   ГТУ   A-STIG  заканчива-
ется при достижении заданной точности  . 
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Рисунок 3.4 – Общая структурная схема алгоритма  
термогазодинамического расчета ГТУ A-STIG 
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РАЗДЕЛ 4 
ДЕТАЛЬНОЕ ИССЛЕДОВАНИЕ И РАСЧЕТ ПАРАМЕТРОВ  
ОБОРУДОВАНИЯ ГАЗОТУРБИННЫХ УСТАНОВОК,  
РАБОТАЮЩИХ ПО ЦИКЛУ A-STIG 
Показатели  газотурбинных  установок,  работающих  по  циклу 
A-STIG, зависят от количества и температуры (энтальпии) впрыскива-
емого перегретого пара в их камеры сгорания как паровой компоненты 
рабочего тела (газопаровой смеси). Эти параметры определяют основ-
ные показатели работы ГТУ A-STIG и влияют на значения других па-
раметров оборудования установки. Рассмотрим их влияние более де-
тально и подробно. 
4.1  Исследование влияния количества впрыскиваемого пара 
на повышение эффективности работы и основные параметры га-
зотурбинных установок, работающих по циклу A-STIG 
Влияние количества впрыскиваемого пара на повышение эффек-
тивности работы и основные параметры различных ГТУ A-STIG рас-
смотрим на примере установок, разработанных на базе авиационных 
одновальных ГТД и ГТД с двухвальными компрессорами и свободной 
турбиной с неконвертированными проточными частями [6, 7, 8]. 
На рис. 4.1 показаны зависимости изменений относительных зна-
чений мощности N  и относительного эффективного КПД е  одно-
вальной ГТУ A-STIG от изменения относительного расхода впрыски-
ваемого пара d  в камеру сгорания при условии регулирования ГТД по 
условиям постоянного числа оборотов  constn , постоянной темпера- 
туры constсмг TT  и постоянной площади реактивной насадки для 
впрыска пара constс F . Здесь же приведены зависимости изменения 
относительных значений степени повышения давления в компрессоре 
  и запаса устойчивости компрессора уK . 
Из графиков на рис. 4.1 видно, что увеличение количества впрыс-
киваемого пара d  в камеру сгорания приводит к увеличению относи-
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тельной   мощности  одновальной   ГТУ A-STIG N  и ее относительно-
го эффективного КПД е . При относительном расходе впрыскиваемо-
го пара около 7 % мощность установки увеличивается приблизительно 
на 35 %, а КПД – приблизительно на 18 %. Однако, так как число обо-
ротов ГТУ A-STIG  constn , то вследствие увеличения степени по-
вышения давления в компрессоре   запас устойчивости компрессора 
уK  снижается приблизительно на 30 %. Такая ситуация требует вы-
бора в расчетной точке компрессора базового ГТД достаточно боль-
ших запасов газодинамической устойчивости. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
В ГТУ A-STIG с двухвальными компрессорами и свободной турби-
ной наблюдается более большое увеличение мощности N  и эффектив-
ного КПД е , чем в одновальных ГТУ A-STIG (рис. 4.2). Это связано с 
Рисунок 4.1 – Влияние относительного количества впрыскиваемого  
пара на параметры одновальной ГТУ A-STIG при условии  
constn , constг T , constcF  
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дополнительным увеличением расхода воздуха через компрессоры, по-
скольку частоты вращения роторов высокого и низкого давлений воз-
растают вместе с увеличением количества впрыскиваемого пара при 
законе регулирования constг T  и constс F . При таком законе регу-
лирования, как уже отмечалось в разделе 3.3, запас устойчивости ком-
прессора низкого давления н.ду K  увеличивается, а запас устойчивости 
компрессора высокого давления в.ду K  уменьшается (рис. 3.3).  
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Рисунок 4.2 – Влияние относительного количества впрыскиваемого  
пара на параметры ГТУ A-STIG с двухвальными компрессорами  
и свободной турбиной при условии constг T , constcF  
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Таким образом, увеличение мощности свободной турбины в ГТУ  
A-STIG с двухвальными компрессорами при увеличении количества 
впрыскиваемого пара в камеру сгорания объясняется увеличением сле- 
дующих параметров: удельной изобарной теплоемкости рабочего тела 
смpc ; расхода рабочего тела в виде газопаровой смеси смG ; степени 
снижения давления в свободной турбине (или в ее условно силовой 
части) с.т ; расхода воздуха через компрессоры вG .  
Другой положительный эффект от применения цикла A-STIG в ГТУ 
может быть связан с поддержанием повышенных значений мощности 
установки при относительно невысоких значениях температуры гT . Сни-
жение мощности ГТУ, вызванное уменьшением температуры газа перед 
турбиной, можно компенсировать впрыском пара в камеру сгорания. 
На рис. 4.3 показан характер изменения относительных значений ос-
новных параметров трехвальной ГТУ A-STIG в зависимости от изменения 
относительного расхода пара d  при условии постоянной эффективной 
мощности установки constе N . Снижение температуры газов гТ  перед 
турбиной за счет впрыска пара приводит не только к заметному увеличе-
нию степени повышения давления в компрессоре     и эффективного  
КПД  ГТУ  A-STIG  е , но и к уменьшению тепловых нагрузок на лопат-
ки и диски газовой турбины. 
Для вновь проектируемых ГТУ A-STIG с конвертированными 
проточными  частями  при  выборе основных параметров рабочего 
процесса,  как  и  для ГТУ  простого цикла,  целесообразно  ориентиро-
ваться на оптимальное значение степени повышения давления в ком-
прессоре  опт .  При этом необходимо иметь в виду, что оптимальное 
значение  опт , соответствующее максимальной полезной работе цикла 
ГТУ A-STIG,  превосходит  значение  этого  параметра  для  ГТУ  про-
стого цикла. 
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4.2  Исследование и расчет влияния количества впрыскивае-
мого пара на коэффициент избытка воздуха и давление в камере 
сгорания газотурбинных установок, работающих по циклу A-STIG 
На коэффициент избытка воздуха  к.с   в камере сгорания ГТУ 
A-STIG впрыск пара влияет в соответствии с формулой (3.14) или по 
формуле  
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Рисунок 4.3 – Изменение относительных значений основных  
параметров трехвальной ГТУ A-STIG в зависимости от  
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где гi  – энтальпия газа в камере сгорания; пi  – энтальпия впрыс-
киваемого пара. 
Из формулы (4.1) видно, что увеличение относительного количе-
ства впрыскиваемого пара d  приводит к уменьшению значения коэф-
фициента избытка воздуха к.с   . В связи с этим существует мини-
мальное значение коэффициента избытка воздуха minк.с   , которое 
определяет максимально возможное значение относительного расхода 
впрыскиваемого пара maxd . 
Увеличение количества впрыскиваемого пара приводит к уве-
личению давления в камере сгорания ГТУ A-STIG. Расчеты показыва-
ют, что увеличение относительного количества впрыскиваемого пара 
d  на 5 % приводит к увеличению давления в камере сгорания к.сP  
приблизительно на 0,15÷0,17 %. 
4.3  Исследование  и расчет влияния параметров впрыскивае-
мого пара на коэффициент утилизации теплоты уходящих газов и 
на внутренний тепловой КПД газотурбинных установок A-STIG 
На коэффициент утилизации  теплоты уходящих газов утk  для гене-
рации перегретого водяного пара в котле-утилизаторе газотурбинной 
установки, работающей по циклу A-STIG, относительный расход и темпе-
ратура (энтальпия) впрыскиваемого пара влияют следующим образом: 
     2524утпк.сутут iiiiqqqk   ,  (4.2) 
где утq  – теплота газопаровой смеси, утилизируемая в паровом 
котле-утилизаторе; пк.сq =  пг iid   – теплота дополнительно сжигаемого 
топлива (газов), подведенная в камере сгорания к впрыскиваемому пару 
как рабочему телу, ее доля относительно всей теплоты сжигаемого топ-
лива определяется коэффициентом  пк.сгк.спк.с qqq  ; гк.сq  – теплота 
всего сжигаемого топлива, подведенная в камере сгорания к воздуху; 
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 пг ii   – разность энтальпий газа и пара в камере сгорания; цифровые 
индексы значений энтальпий i  соответствуют точкам  на рис. 3.1. 
Из формулы (4.2) следует, что  
  утпгутут qiidqk  .   (4.3) 
Из формулы (4.3) видно, что увеличение относительного количе-
ства впрыскиваемого пара приводит к уменьшению коэффициента 
утилизации теплоты уходящих газов, а увеличение его температуры 
(энтальпии) приводит к увеличению этого коэффициента. 
На внутренний тепловой КПД ГТУ A-STIG STIG-A ГТУв  относи-
тельный расход и энтальпия впрыскиваемого в камеру сгорания пара 
влияют в соответствии с формулами 
   утпвгвSTIG-A ГТУв 11 k ,  (4.4) 
или 
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где гв  и 
п
в  – соответственно внутренние КПД газового и паро-
водяного циклов ГТУ A-STIG (рис. 3.1). 
4.4  Исследование и расчет параметров в котле-утилизаторе 
газотурбинных установок, работающих по циклу A-STIG 
Влияние параметров в паровом котле-утилизаторе на эффектив-
ность работы ГТУ A-STIG определяется в соответствии с тепловой 
диаграммой, представленной на рис. 3.1, и следующими формулами.  
Относительный расход генерируемого в котле-утилизаторе пара 
(паропроизводительность) за счет утилизации теплоты уходящей из 
турбины газопаровой смеси равен 
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         ухссм25утухссмтт1 TTciikTTcggd pp  .    (4.6) 
Формулу (4.6) рекомендуется применять в случае минимального 
недогрева питательной воды на входе в экономайзер котла-утилизатора 
(точка 2 на рис. 3.1), что обычно соответствует большим расходам ге-
нерируемого пара. При небольших расходах генерируемого пара 
нагрев питательной воды в экономайзере котла-утилизатора протекает 
при постоянном недогреве в нем. В этом случае относительный расход 
нагреваемой в экономайзере питательной воды до начала кипения 
(точка 3 на рис. 3.1) водd  равен  
     водсмводсмттвод 11 ccccggd pp  .       (4.7) 
При водdd  , что часто характерно для ГТУ A-STIG, относитель-
ный расход пара определяется уравнением теплового баланса испари-
тельно-перегревательной части котла-утилизатора: 
   
      min1сп2325ут
min1сттг 1
TTTciiiik
TTTggc
d
Sp
Sp


 , (4.8) 
где ST  – температура насыщения при заданном давлении пара; 
min1T  – минимальный недогрев в сечении начала кипения питатель-
ной воды в испарительных поверхностях котла-утилизатора (точка 3 на 
рис. 3.1). 
Тепловой баланс водоподогревательной части (экономайзера) 
котла-утилизатора (линия 2-3 на рис. 3.1) определяет температуру ра-
бочего вещества на выходе из котла и на входе в контактный конденса-
тор: 
       пгтт23min1ух 1 ppS cdcggiidTTT  . (4.9) 
С уменьшением значения d  повышается перегрев пара в котле-
утилизаторе, а, значит, и значение его энтальпии 4i . Существует такой 
относительный расход пара d  , при котором возникает минимальный 
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недогрев в конце пароперегревательной части котла minT  (рис. 3.1). 
Величина d   составляет:  
   
  пminсп
minсттг 1
pSp
Sp
crTTTc
TTTggc
d


 ,  (4.10) 
где r  – скрытая теплота парообразования. 
Если dd  , то для определения расхода пара можно использо-
вать формулу 
   
     ухсп2minсп
ухсттг 1
TTciTTc
TTggc
d
pp
p




. (4.11) 
Здесь температура уходящих газов ухT  принимается. Условие 
dd   соответствует максимальному коэффициенту утилизации: 
    252mincпmaxут iiiTTck p  .  (4.12) 
С увеличением minT  коэффициент maxутk  уменьшается. 
4.5  Исследование влияния впрыска воды в проточную часть 
компрессоров  газотурбинных установок,  работающих по циклу 
A-STIG 
Кроме впрыска перегретого пара в камеру сгорания в схемах ГТУ 
A-STIG возможен впрыск воды в проточную часть компрессора [16]. 
Впрыск воды в проточную часть компрессора ГТУ A-STIG оказывает 
на параметры его работы как положительное воздействие, связанное с 
охлаждением воздуха в процессе испарения воды, так и отрицательное. 
Последний фактор обусловлен следующими причинами:  
 потерями энергии из-за наличия пленки на поверхностях лопа-
ток проточной части компрессора, потерями торможения рабочих ко-
лес при сепарации на них капель влаги, потерями на разгон капель вла-
ги потоком воздуха; 
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 потерями, вызванными отклонением коэффициентов расхода 
ступеней компрессора от расчетных значений при впрыске воды. Сле-
дует отметить, что указанное отклонение может оказывать и положи-
тельное воздействие на параметры компрессора. Это происходит в 
случаях, когда до впрыска коэффициент расхода был не оптимальным, 
а вследствие охлаждения воздуха в результате испарения воды он 
смещается в область оптимальных значений;  
 потерями от затрат энергии на сжатие паров испарившейся воды; 
 возможной эрозией или недопустимой вибрацией лопаток ком-
прессора и возможным задеванием лопаток компрессора о его корпус; 
 возможными опасными изменениями параметров работы ГТД 
вследствие резкого увеличения расхода впрыскиваемой воды. 
В целом, тем не менее, несмотря на указанные возможные отрица-
тельные воздействия, впрыск воды в проточную часть компрессора су-
щественно увеличивает его КПД за счет охлаждения воздуха в результа-
те испарения воды и смещения характеристики компрессора в область 
повышенных давлений и расходов. Увеличение на 1 % впрыскиваемой 
воды в компрессор, работающий на номинальной нагрузке, повышает 
его КПД на 3÷4 %. Если же в процессе эксплуатации КПД компрессора 
был ниже расчетного, то впрыск воды повышает его в значительно 
большей мере. Такое явление имеет место, например, в установках, ра-
ботающих на частичных нагрузках. В этом случае повышение КПД про-
исходит не только из-за охлаждения воздуха в результате испарения во-
ды, но и смещения КПД ступеней компрессора по их расходно-
напорным характеристикам в оптимальные с точки зрения КПД области. 
Впрыск воды в компрессор, входящий в состав ГТУ A-STIG, мо-
жет осуществляться обессоленной водой в количестве до 1÷2 % от ве-
сового расхода воздуха. Это увеличивает мощность установки на 
10÷15 %, КПД более чем на 1,5 %, производство пара в котле-
утилизаторе на 2÷3 %, а также снижает количество выбросов оксидов  
азота xNO  с уходящими газами на 15÷20 %. 
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Приблизительный  суммарный  экономический  эффект,   отне-
сенный  к  1 МВт  дополнительно  вырабатываемой  мощности  в  ГТУ 
A-STIG,  при  впрыске воды в компрессор в течение 1000 часов дости-
гает 25÷30 тыс. долл. США. 
Результаты расчетов компрессоров показывают, что влияние 
впрыска воды на их параметры работы существенно зависят от типа 
компрессоров, их производительности и уровня давлений. Происходя-
щие в проточной части компрессоров процессы движения и испарения 
воды в значительной мере отличаются для различных компрессоров. Это 
требует в каждом случае индивидуального подхода для определения 
характеристик работы компрессоров ГТУ A-STIG с впрыском воды. 
4.6  Исследование экологической эффективности газотурбин-
ных установок, работающих по циклу A-STIG 
Как отмечалось ранее в разделе 2, экологический впрыск пара в 
камеру сгорания ГТУ A-STIG в целом способствует снижению количе-
ства вредных выбросов в атмосферу. 
На рис. 4.4 показаны зависимости изменений концентраций оксидов 
азота xNO  и углерода CO  в уходящих газах одновальной ГТУ A-STIG от 
изменения относительного расхода впрыскиваемого пара d  при различ-
ной относительной нагрузке N  на валу установки. 
Анализ этих зависимостей показывает, что увеличение относи-
тельного количества впрыскиваемого пара приводит к существенному 
снижению эмиссии оксидов азота xNO  в атмосферу, особенно при 
нагрузках близких к номинальной, 180  ,N  и, таким образом, повы-
шает экологическую эффективность работы ГТУ A-STIG.  
В то же время, увеличение количества впрыскиваемого пара уве-
личивает эмиссию CO , причем на частичных нагрузках установки 
8060 ,,N   этот эффект сказывается сильнее. 
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Рисунок 4.4 – Зависимости изменений эмиссий xNO  и CO   
от изменения относительного расхода впрыскиваемого пара  
для различных режимов работы одновальной ГТУ,  
работающей по циклу A-STIG 
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РАЗДЕЛ 5 
АНАЛИЗ ЭФФЕКТИВНОСТИ ПРИМЕНЕНИЯ 
ИСТЕМ ПАРОВОГО ОХЛАЖДЕНИЯ ГАЗОВЫХ ТУРБИН 
При создании современных и перспективных газотурбинных 
установок, в том числе и ГТУ A-STIG, одной из основных проблем 
является увеличение их экономичности путем повышения начальных 
параметров рабочего вещества при одновременном обеспечении высо-
кой надежности эксплуатации. Другими словами, при создании высо-
котемпературных ГТУ наиболее сложной проблемой является обеспе-
чение надежной работы их элементов, подверженных воздействию 
больших механических нагрузок и высоких температур газового пото-
ка, при минимальных затратах энергии на их охлаждение, чтобы бла-
годаря этому достигался максимальный эффект от повышения началь-
ной температуры газа перед турбиной. В процессе решения этой про-
блемы большое внимание уделяется разработке эффективных систем 
охлаждения роторов, корпусов (статоров) и лопаточных аппаратов га-
зовых турбин, которые бы гарантировали допустимое температурное и 
термонапряженное состояние всех деталей при минимальных затратах 
на охлаждение. Это достигается путем выбора и рационального рас-
пределения охлаждающего вещества по каналам тракта охлаждения, 
интенсификации теплообмена в этих каналах, уменьшения утечек 
охлаждающего вещества из системы охлаждения. 
5.1  Типы систем охлаждения газовых турбин 
Системы охлаждения газовых турбин могут быть двух типов: от-
крытого и закрытого (рис. 5.1, 5.2). 
В открытых системах охлаждающее вещество (охладитель) после 
прохождения тракта охлаждения выводится непосредственно в про-
точную часть турбины и может участвовать в производстве полезной 
работы. Обычно в этих системах в качестве охладителя используются 
цикловой воздух, который отбирается из соответствующей ступени 
компрессора и направляется в тракт охлаждения турбины (рис. 5.1, а), 
или перегретый пар, который генерируется в паровом котле-утилизаторе 
и вводится в тракт охлаждения газовой турбины (рис. 5.2, а). 
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В закрытых системах охлаждения охлаждающий тракт выполня-
ется газоплотным. В этих системах в качестве охладителя также, в ос-
новном, используется цикловый воздух или перегретый пар. В закры-
тых воздушных системах охлаждающий газовую турбину воздух воз-
вращается в цикл после его дополнительного сжатия в компрессоре 
(рис. 5.1, б). При закрытом воздушном охлаждении возможно также 
многократное применение охлаждающего воздуха, для чего организу-
ется отдельный контур охлаждения (рис. 5.1, в). 
В закрытых паровых системах охлаждения (рис. 5.2, б) генерируе-
мый в котле-утилизаторе перегретый пар после прохождения охлаждаю-
щего тракта газовой турбины впрыскивается в камеру сгорания ГТУ, а 
затем в качестве паровой компоненты газопарового рабочего вещества 
участвует в производстве полезной работы (по циклам STIG или A-STIG). 
Кроме воздуха и перегретого пара в качестве охладителей газовых 
турбин могут служить вода и другие вещества.  
Использование в качестве охладителя воды позволяет достичь 
большей величины (глубины) охлаждения по сравнению с воздухом 
или перегретым паром. Поэтому системы водяного охлаждения газо-
вых турбин очень перспективны, хотя на настоящем этапе развития 
газотурбостроения они являются предметом научных исследований и 
новых технических разработок [14]. 
5.2  Общее сравнение эффективности охлаждения газовых 
турбин паром  и воздухом и основные типы охлаждения деталей 
газовых турбин 
Охлаждение газовых турбин паром обладает более высокой эффек-
тивностью, чем их охлаждение воздухом. Пару как охладителю газовых 
турбин по сравнению с воздухом присущи следующие достоинства: 
 значительно меньшие затраты энергии на сжатие пара, так как 
процесс повышения давления происходит в жидкой фазе; 
 лучшие теплофизические свойства, которые определяются, 
прежде всего, большей удельной теплоемкостью; 
 возможность более эффективного полезного использования теп-
лоты газопаровой смеси, уходящей из газовой турбины, по сравнению 
с газовоздушной смесью; 
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 возможность использования пара вместо воздуха в системах воз-
душного охлаждения без их существенных конструктивных изменений. 
Достоинства систем охлаждения газовых турбин паром открыва-
ют широкие перспективы их применения [14].  
Процесс охлаждения деталей газовых турбин часто обеспечивает-
ся за счет конвективного теплообмена (рис. 5.3, а). Глубина охлажде-
ния в этом случае зависит от параметров и количества охладителя. 
Конвективный теплообмен применяется как в открытых, так и в закры-
тых системах охлаждения газовых турбин.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
а 
 
Рисунок 5.1 – Принципиальные схемы ГТУ c системами  
воздушного охлаждения газовой турбины:  
а – с открытой системой охлаждения; б – с закрытой системой охлаждения; 
в – с закрытой системой охлаждения с замкнутым охлаждающим контуром 
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Рисунок 5.1 – Принципиальные схемы ГТУ c системами  
воздушного охлаждения газовой турбины (продолжение) 
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Рисунок 5.2 – Принципиальные схемы ГТУ 
с системами парового охлаждения газовой турбины: 
а –с открытой системой охлаждения; б – с закрытой системой охлаждения 
ХВО – химическая водоочистка; охлd – относительный расход пара на охлаждение 
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Рисунок 5.3 – Охлаждение деталей газовых турбин: 
а – конвективное; б– пленочное; в– пористое 
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Более высокую эффективность охлаждения обеспечивает, так 
называемое, «заградительное» охлаждение, при котором охладитель 
образует на поверхности детали тонкий относительно холодный за-
щитный слой. Различают два типа «заградительного» охлаждения: 
пленочное и пористое.  
При пленочном «заградительном» охлаждении (рис. 5.3, б) охлади-
тель выдувается на поверхность детали через систему малых отверстий 
или щелей и за счет этого образует на поверхности защитную пленку. 
Поскольку пленка быстро размывается основным потоком газа, на охла-
ждаемой поверхности предусматривается несколько рядов выпускных 
отверстий. Пленочное охлаждение значительно эффективнее конвектив-
ного, поэтому в одинаковых условиях при пленочном охлаждении тре-
буется в 1,5÷1,8 раза меньше охладителя, чем при конвективном.  
Еще более эффективно пористое (проникающее) «заградитель-
ное» охлаждение, при котором поверхность охлаждаемой детали, изго-
товленной из пористого материала, пропускает через поры охладитель. 
За счет выдувания охладителя на поверхности детали образуется тон-
кий холодный слой, препятствующий теплообмену между горячим 
газом и поверхностью детали (рис. 5.3, в). При пористом охлаждении 
требуется в 2,5÷3 раза меньше охладителя по сравнению с конвектив-
ным теплообменом. 
5.3  Расчет показателей газовых турбин при закрытой системе 
охлаждения 
При закрытой системе охлаждения работа охлаждаемой турбины 
т.охлH  зависит от отведенной для охлаждения теплоты охлq  и состав-
ляет 
 тохлтт.охл 1 H/qHH  ,  (5.1) 
где тH  – работа турбины без охлаждения; охлт q/H  – коэф-
фициент потери работы. 
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Коэффициент потери работы можно представить как 
  охлохл44г qTTcp  , где 4T  и охл4T  – соответственно температуры 
рабочего вещества (газов) в конце процесса расширения в проточной 
части неохлаждаемой и охлаждаемой турбины. Если ввести некоторую 
температуру qT  как среднюю температуру отвода теплоты охлq , то 
температура газа за охлаждаемой турбиной будет равна 
  qp TcqTT гохл4охл4 1 .  (5.2) 
В результате коэффициент потери работы равен 
q
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т34 1111 ,  (5.3) 
где 3T  - температура рабочего вещества в начале процесса расши-
рения в проточной части газовой турбины (рис. 5.1, 5.2); тк  – показа-
тель адиабаты расширения рабочего вещества в турбине. 
Если принять допущение, что вся теплота охлq  отводится перед 
расширением рабочего вещества, то 3TTq   и выражение для опреде-
ления   упрощается: 
т
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.   (5.4) 
Используя зависимость (5.4), можно получить приближенные фор-
мулы для определения т.охлH  и КПД турбины т.охл  при закрытом охла-
ждении: 
  3гохлтт.охл 1 TcqHH p ;  (5.5) 
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  3гохлтт.охл 1 Tcq p ,   (5.6) 
где т  – КПД турбины без охлаждения. 
Теплоту системы охлаждения находят по известному уравнению 
конвективного  теплообмена Ньютона-Рихмана [14]. Применительно к 
i -ому охлаждаемому венцу лопаток турбины это уравнение имеет вид:  
  iiii FTTQ стггохл  ,   (5.7) 
где iг , iF  – соответственно средний коэффициент теплоотдачи и 
площадь поверхности теплообмена i -го лопаточного венца со стороны 
газа; гT , стT  – соответственно средние температуры газа в пределах 
охлаждаемого венца и поверхности (стенки) охлаждаемой детали. 
Удельное количество теплоты при закрытом охлаждении 
гохлохл QQq   для  i -го охлаждаемого лопаточного венца определяет-
ся формулой 
 стгггохл. TTcq pii 
 ,   (5.8) 
где гггг piii cGF
  – приведенный коэффициент теплоотдачи 
i -го охлаждаемого лопаточного венца. 
Удельную полную теплоту охлаждения охлq  при закрытой систе-
ме охлаждения находят суммированием iqохл.  по всем охлаждаемым 
лопаточным венцам турбины, то есть 



n
i
iqq
1
охл.охл ,    (5.9) 
где n  – количество охлаждаемых венцов лопаток турбины. 
Для определения охлq  необходимы данные поступенчатого расче-
та проточной части турбины. При анализе тепловых схем ГТУ обычно 
такие данные отсутствуют, поэтому целесообразно использовать при-
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ближенный метод расчета охлq . Для этого вводится среднее значение 
г , постоянное для всех охлаждаемых венцов. При этом предполага-
ют, что отвод теплоты от газа осуществляется при температуре qT . 
Тогда удельная полная теплота охлаждения при закрытой системе 
охлаждения газовой турбины равна 
 стггохл TTncq qp   .   (5.10) 
Для охлаждаемых лопаточных венцов современных высокотемпе-
ратурных газовых турбин, как показывают результаты расчетов, при-
веденный коэффициент г  можно принять равным 0,015÷0,025, при-
чем меньшие значения г  соответствуют 3T =12001250 К. Коэффи-
циент г  зависит от параметров рабочего вещества, поэтому для его 
определения можно воспользоваться приближенной формулой 
  3
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,,, ,  (5.11) 
где 3P  – начальное давление газа, МПа. 
Количество охлаждаемых лопаточных венцов n  зависит от темпе-
ратуры газа и допустимой температуры стенки детали стT . Результаты 
расчетов и опыт проектирования охлаждаемых высокотемпературных 
ступеней стационарных газовых турбин свидетельствуют о том, что при 
допустимой температуре стT =10701100 К и закрытой системе охла-
ждения можно рекомендовать значения n , приведенные в табл. 5.1. 
Таблица 5.1 – Влияние температуры газа перед турбиной на количество  
охлаждаемых лопаточных венцов 
Температура газа 3T , К 
1170-
1200 
1250-
1300 
1350-
1450 
1500-
1600 
Количество охлаждаемых лопаточных 
венцов газовой турбины n  
 
1 
 
2 
 
3 
 
4 
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5.4  Расчет показателей газовых турбин при открытой системе 
охлаждения  
При расчете работы газовых турбин с открытой системой охла-
ждения следует учитывать работу, совершаемую охладителем, выпус-
каемым в проточную часть турбины. Если условно принять независи-
мое расширение охладителя в турбине, то  
охлохлохлтт.охл gHqHH  ,   (5.12) 
а с учетом параметров рабочего вещества и охладителя: 
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, (5.13) 
где тохлохл GGg   – относительный расход охладителя, охлG  –
 расход охладителя, тG  – расход рабочего вещества; 
 охлохлохлохл1охл3 gcqTT p  – температура охладителя в месте его 
ввода в проточную часть с учетом подогрева за счет теплоты системы 
охлаждения охлq ; охл1T  – температура охладителя на входе в систему 
охлаждения;  т . о х л  – степень снижения давления охладителя при его 
расширении в проточной части турбины; охл  – КПД процесса расши-
рения охладителя; охлт.  – внутренний КПД охлаждаемой турбины; 
охлq  – теплота открытого охлаждения. 
Работа охладителя охлH  зависит от условий ввода охладителя в 
проточную часть турбины. Если условно принять, что весь охладитель 
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с температурой охл1T  вводится в проточную часть в одном сечении, 
определяемом некоторой условной температурой газа gT , которую с 
достаточной для расчета тепловых схем ГТУ точностью можно найти 
как  ст35,0 TTTg  , то работа охладителя равна 
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Теплота охлq  при открытой системе охлаждения за счет измене-
ния параметров газа несколько отличается от этого параметра при за-
крытой системе охлаждения. Использование условной температуры 
газа gT  позволяет предложить принципиальную схему охлаждения 
газовой     турбины,      представленную    на рис. 5.4,    в   соответствии  
с которой охлохлохл qqq  , где  ст3ггохл TTncq p 
  и 
 ст3ггохл TTTncq gp    – теплота охлаждения до и после ввода 
охладителя; n  и n   – количество охлаждаемых лопаточных венцов в 
каждой части турбины; ggg TTT   – понижение температуры газа 
(рабочего вещества) за счет ввода охладителя. При условии, что nn   
и   2ст3 TTTg  , можно записать 
    ст3ст3ггохл 501 TTT,TTcnq gp   ,     (5.15) 
где n  – общее количество охлаждаемых лопаточных венцов в 
турбине, nnn  . 
Температура gT   определяется из уравнения теплового баланса.  
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Для приближенной оценки охлq  можно также воспользоваться 
формулой 
 ст3ггохл 90 TTcn,q p 
 .  (5.16) 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Рисунок 5.4 – Принципиальная схема открытого  
охлаждения газовой турбины 
Расход охладителя газовой турбины охлg  в открытых системах 
охлаждения зависит от интенсивности охлаждения каждого охлаждае-
мого элемента и с достаточной степенью точности может быть опреде-
лен при подробном газодинамическом расчете проточной части турби-
ны. При этом расчете учитывается конструкция системы охлаждения. 
Как уже отмечалось в разделе 5.3, при расчетах тепловых схем ГТУ 
детальные расчеты проточной части турбины обычно отсутствуют. 
Поэтому в этом случае для расчета расхода охладителя охлg  можно 
воспользоваться приближенными эмпирическими формулами. 
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Расход охладителя зависит от его теплофизических свойств. По-
скольку в практике создания охлаждаемых газовых турбин наибольшее 
применение в качестве охладителя нашел цикловой воздух ГТУ, то 
формулы для расчета расхода охлаждающего пара охлd  выводятся из 
формул для расчета расхода охлаждающего воздуха охлg . 
При охлаждении турбины можно условно выделить три составля-
ющие общего расхода охлаждающего воздуха: рохлg , 
ст
охлg  и 
л
охлg  – 
расход воздуха на охлаждение элементов ротора, статора и лопаточно-
го аппарата соответственно. Результаты анализа конструкций газовых 
турбин позволяют рекомендовать следующие эмпирические уравнения 
для определения расхода воздуха на охлаждение элементов ротора и 
статора: 
 ст3
4р
охл 1025,001,0 TTg 
 ;   (5.17) 
 ст3
4ст
охл 1022,008,0 TTg 
 .   (5.18) 
Наибольшая масса воздуха отбирается на охлаждение лопаточно-
го аппарата турбины. Для приближенной оценки лохлg  рекомендуется 
формула 
  охл1стохлиспохллохл TTcqg p  ,  (5.19) 
где  охл1стохлисп TTT   – коэффициент использования охла-
ждающего ресурса охладителя, обычно исп =0,40,6;  охлT  – нагрев 
охладителя в системе охлаждения. 
Таким образом, общий расход воздуха на охлаждение газовой 
турбины равен 
 лохлстохлрохлутохл gggg  ,   (5.20) 
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где ут  – коэффициент утечек, который для хорошо разработан-
ных конструкций систем охлаждения составляет 1,15÷1,2. 
В паровых системах охлаждения расход пара для охлаждения га-
зовой турбины рассчитывается на основании формул (5.17)÷(5.20) с 
введением коэффициента, представляющего собой отношение удель-
ных изобарных теплоемкостей воздуха вpc  и пара пpc : 
пвохлохл pp ccgd  .   (5.21) 
Для еще более приближенных расчетов расходов охлаждающего 
воздуха охлg  и охлаждающего пара охлd  рекомендуются более про-
стые эмпирические формулы, полученные в результате обобщения 
данных исследований стационарных охлаждаемых газовых турбин и 
пригодные как для открытых, так и для закрытых систем охлаждения: 
 ст3
3
охл 10320020 TT,,g 
 ;   (5.22) 
   пвст33охл 10320020 pp ccTT,,d   .  (5.23) 
КПД охлаждаемой турбины т.охл  зависит от дополнительных по-
терь, обусловленных охлаждением элементов проточной части. В 
настоящее время имеется много публикаций, например [1, 14], посвя-
щенных основным видам этих потерь. К числу этих потерь относятся 
термодинамические и аэродинамические потери, обусловленные в ос-
новном изменением геометрии профиля охлаждаемой лопатки и вы-
пуском охладителя в проточную часть турбины.  
Термодинамическая потеря энергии, связанная с уменьшением эн-
тальпии рабочего тела за счет отвода теплоты, определяется коэффи-
циентом  . По принятой расчетной методике эта потеря учитывается 
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отдельным членом в уравнении полезной работы (5.1) и не влияет на 
величину т.охл , которая зависит от аэродинамических потерь. 
Открытое охлаждение (и паровое, и воздушное) оказывает боль-
шее воздействие на КПД охлаждаемых ступеней газовых турбин, чем 
закрытое. Для предварительных расчетов показателей охлаждаемой 
турбины при охлаждении ее воздухом можно принять, что увеличение 
расхода охладителя на 1 %, включая и его утечки, на 1,0÷1,5 % снижа-
ет КПД соответствующей ступени газовой турбины [14]. Для оценки 
КПД охлаждаемой турбины можно использовать формулу 
     nnnn стохлохлстохлт.охл 1  ,  (5.24) 
где охлст  и ст  – соответственно средний КПД охлаждаемых и не-
охлаждаемых ступеней; n  – общее количество ступеней в турбине; 
охлn  – количество охлаждаемых ступеней в турбине;   – коэффициент 
возврата теплоты. 
5.5  Сравнение показателей газотурбинных установок с раз-
личными системами воздушного и парового охлаждения 
5.5.1  Показатели газотурбинных установок с закрытой систе-
мой воздушного охлаждения 
Закрытое воздушное охлаждение (рис. 5.1, б) позволяет использо-
вать с более высокой эффективностью теплоту охлаждения охлq  по 
сравнению с открытым воздушным охлаждением. При закрытом воз-
душном охлаждении внутренняя (располагаемая) полезная работа ГТУ 
и удельная теплота, подведенная с топливом в камеру сгорания,  соот-
ветственно равны: 
    кохлттт
1т
тт3т
вз.
в 111 HqggTcH
к
к
p 
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
 

;    (5.25) 
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  2в3гтк.с
вз. 1 TcTcgq pp  ,   (5.26) 
где тpc  – удельная   изобарная   теплоемкость   рабочего   веще-
ства турбины;   ккк HHH    –  суммарная    работа   компрессора; 
кH   и кH   – соответственно   работа   до  и   после  ввода   охладителя. 
Выражения (5.25), (5.26) определяют внутренний КПД установки 
с закрытой системой воздушного охлаждения вз.в . 
Применение закрытого воздушного охлаждения приводит к 
уменьшению внутренней полезной работы и КПД ГТУ по сравнению с 
работой ГТУ без охлаждения вH  и ее внутреннего КПД в , причем 
КПД уменьшается в меньшей степени, чем внутренняя полезная рабо-
та, так как расход топлива в камере сгорания из-за повышения темпе-
ратуры 2T  (рис. 5.1, б) в соответствии с формулой (5.26) уменьшается. 
Так, например, при температуре газа 3T =1500 К удельная работа ГТУ 
снижается за счет охлаждения приблизительно на 7 %, а КПД – лишь 
на 1 % (абсолютный). Приблизительно можно считать, что на каждый 
процент массы воздуха, отобранного на охлаждение турбины, в диапа-
зоне температур газа 1200÷1600 К полезная работа ГТУ уменьшается 
на 0,5÷0,7 %, а расход топлива повышается на 0,2÷0,3 %. Относительно 
небольшое влияние отбираемого воздуха при закрытом охлаждении на 
показатели работы установки объясняется высокой эффективностью 
использования в цикле ГТУ охлаждающего воздуха и теплоты этой 
системы охлаждения. 
5.5.2  Показатели газотурбинных установок с открытой систе-
мой воздушного охлаждения 
Открытое воздушное охлаждение (рис. 5.1, а) характеризуется бо-
лее большими потерями полезной работы ГТУ по сравнению с закры-
тым воздушным охлаждением. В этом случае показатели ГТУ равны: 
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где вк  – показатель адиабаты сжатия воздуха в компрессоре; 
охлH  – работа охлаждающего воздуха, которая определяется по фор-
муле (5.14). 
Относительная потеря полезной работы ГТУ без охлаждения из-за 
отбора части циклового воздуха на открытое охлаждение турбины равна 
   CgHHHH охлвво.ввв ,  (5.29) 
где о.ввH  и вH  – соответственно внутренняя работа ГТУ с открытым 
охлаждением и без охлаждения;   – коэффициент полезной работы ГТУ 
без охлаждения; C  – коэффициент, учитывающий потери полезной работы 
в результате отборов охлаждающего воздуха: 
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Коэффициент C  изменяется мало и для температуры газа 
1300÷1600 К составляет 0,6÷0,65 при отборе всего охлаждающего воз-
духа после компрессора и 0,5÷0,55 при отборе охлаждающего воздуха 
из промежуточных ступеней компрессора. При отборе 1 % воздуха 
после компрессора на  охлаждение турбины  полезная  работа ГТУ 
уменьшается  на  1÷1,5 %. 
Внутренний КПД всей установки при открытом воздушном охла-
ждении о.вв  можно приближенно оценить по уравнению 
   охлохлв
о.в
в 11 gCg  ,   (5.31) 
где в  – внутренний КПД ГТУ без охлаждения. 
Результаты расчетов показывают, что при отборе воздуха в коли-
честве 1 % после компрессора при открытом охлаждении турбины рас-
ход топлива повышается на 0,4÷0,6 %. При начальной температуре газа 
1300÷1600 К и отборе охлаждающего воздуха в количестве 12÷14 % 
повышение расхода топлива из-за охлаждения достигает почти 10 %. 
Таким образом, открытое воздушное охлаждение оказывает большое 
влияние на основные характеристики ГТУ. 
5.5.3  Показатели газотурбинных установок с открытой систе-
мой  парового охлаждения 
При открытом паровом охлаждении (рис. 5.2, а) внутренняя рабо-
та ГТУ о.пвH  и удельная теплота, подведенная с топливом в камеру 
сгорания, о.пск.q  равны: 
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где  охлпохлппохл3 dcqTT p  – температура пара после системы 
охлаждения; охлd  – относительный  расход пара на охлаждение турби-
ны; пT  – температура пара на входе в систему охлаждения; пк  – пока-
затель адиабаты расширения пара в турбине. 
Пар, охлаждающий турбину, должен быть слабо перегретым: 
TTT S п , где   ST  – температура насыщения пара, Т 1520 К. 
Полезная работа ГТУ и ее КПД при открытом паровом охлажде-
нии выше, чем аналогичные показатели в ГТУ без охлаждения. 
Использование пара в открытой системе охлаждения приводит к 
повышению внутренней полезной работы газотурбинных установок 
о.п
вH  в соответствии с формулой  
  охлпохл
о.п
в 1 gCCgH ,   (5.34) 
где пC  – коэффициент, учитывающий дополнительную работу 
пара в турбине; в широком диапазоне температур газа пC =0,80,9. 
Замена 1 % охлаждающего воздуха паром при открытой системе 
охлаждения и температуре газа 1300÷1600 К приводит к повышению 
мощности ГТУ почти на 2÷2,5 %. При этом существенно возрастает 
степень повышения давления в компрессоре   и КПД ГТУ. Результаты 
расчетов показывают, что замена 1 % отбираемого на охлаждение тур-
бины воздуха паром может обеспечить экономию топлива на 
1,2÷1,3 %. При температуре газа 1400÷1500 К открытое паровое охла-
ждение  вместо  воздушного   позволяет экономить  12÷14 % топлива, 
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причем при повышении температуры газа перед турбиной экономия 
топлива будет увеличиваться. 
5.5.4  Показатели газотурбинных установок с закрытой систе-
мой  парового охлаждения 
Закрытое паровое охлаждение (рис. 5.2, б) позволяет с еще более 
высокой эффективностью, чем открытое паровое охлаждение, исполь-
зовать теплоту охлаждения охлq . Показатели ГТУ при закрытом паро-
вом охлаждении равны: 
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где смpc  – удельная изобарная теплоемкость газопаровой смеси. 
При паровом закрытом охлаждении существенно увеличивается 
полезная работа установки, что объясняется эффективной работой пара 
в этой схеме охлаждения ГТУ. По сравнению с часто применяющимся 
открытым воздушным охлаждением повышение внутренней полезной 
работы ГТУ вH  составит 
похлт.
п
1п
т3похл
во.
в
пз.
вв 1 CTcdHHH
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коэффициент, который при температуре газа 1300÷1600 К составляет 
2,5÷3. 
При замене открытого воздушного охлаждения закрытым паро-
вым охлаждением внутренняя полезная работа ГТУ при введении в 
систему охлаждения 1 % пара возрастает на 6÷6,5 %. 
5.6  Вывод относительно эффективности применения раз-
личных систем парового охлаждения газовых турбин 
При применении открытых и закрытых систем воздушного 
охлаждения полезная работа ГТУ и ее КПД по сравнению с полез-
ной работой и КПД ГТУ без охлаждения уменьшаются. 
При применении систем парового охлаждения полезная рабо-
та ГТУ и ее КПД по сравнению с полезной работой и КПД ГТУ без 
охлаждения увеличиваются, причем более значительно при при-
менении закрытых систем парового охлаждения, чем при приме-
нении открытых систем парового охлаждения.  
Таким образом, закрытые системы парового охлаждения газо-
вых турбин ГТУ более эффективны, чем открытые системы паро-
вого охлаждения. 
При повышении температуры газа перед турбиной эффектив-
ность применения открытых и закрытых систем парового охла-
ждения увеличивается. 
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ЗАКЛЮЧЕНИЕ 
 
Анализ основных параметров и показателей работы газотурбин-
ных установок с усовершенствованной схемой впрыска водяного пара 
в камеру сгорания (ГТУ A-STIG) и пароводяным охлаждением газовой 
турбины доказывает высокую энергетическую и экологическую эф-
фективность этих комбинированных установок. В наиболее современ-
ных схемах и конструкциях   ГТУ   A-STIG  коэффициент   полезного 
действия  составляет  45÷47 %, а коэффициент использования теплоты 
– 80÷90 %. Научные исследования и разработки показывают, что в бу-
дущем в перспективных ГТУ A-STIG  с пароводяным охлаждением и 
впрыском воды в компрессор можно получить коэффициент полезного 
действия, равный 55÷57 %.  
Промышленная эксплуатация этих установок в разных странах 
доказывает их преимущество по сравнению с различными газотурбин-
ными установками простого цикла, комбинированными электрически-
ми и когенерационными газопаротурбинными установками, газотур-
бинными установками, работающими по циклу STIG, и расширяет 
возможности комбинированных энергетических установок с точки 
зрения технико-экономической и экологической эффективности их 
применения.  
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